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Diplomová práce Návrh rovnačky XRK 7-200 seznamuje čtenáře s typy 
rovnacích strojů a jejich principy. Následně jsou popsány postupy konstrukčního 
návrhu sedmiválcové rovnačky pro průměry tyčí 100-200 mm. Návrh se týká 
především horního a dolního příčníku. Práce též popisuje vybrané výpočty, a to 
výpočty všech pohonů a kontrolu stavěcího šroubu.  
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The thesis Design of the straightening machines XRK 7-200 deals with the 
types of straightening machines and their principles. Further, procedures for 
construction proposals of seven-roll straighteners with rods of 100-200 mm in 
diameter are described. These proposals are primarily made  for upper and lower 
crossbeams. The thesis also presents calculations of drives and set screws. 
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Úvod 
Rovnačky jsou tvářecí stroje, které slouží ke zvyšování jakosti produktů válco-
ven, kde se rovnání řadí mezi dokončovací operace. Využívají se také v úpraváren-
ských a strojírenských provozech. Mezi rovnané produkty se řadí hlavně plechy, 
profily, tyče a trubky. Díky těmto procesům se kvalita produktů značně zvýší, což 
umožňuje v mnoha případech vyrábět součásti s minimálním opracováním, nebo 
dokonce i bez opracování. Zároveň je tato kvalita vyžadována odběrateli. 
Tato práce se zabývá rovnáním tyčí, kde se technologický soubor pro jejich 
rovnání skládá z více celků. Jedná se o přední dopravník, kam je materiál určený 
k rovnání vkládán, samotná rovnačka, kde dochází k rovnání díky střídavému ohybu 
v obou směrech, a nakonec zadní dopravník, který přebírá přerovnaný materiál. 
Některé válce rovnačky jsou poháněné, a to spojením s motorem přes převodovou 
skříň a kardanové hřídele.  
 V oblasti rovnání tyčí se rovnačky vyrábějí dle požadavků zákazníka. Mezi ně 
patří především rozsah průměrů rovnaných tyčí a počet rovnacích válců. Proto se 
většinou jedná o stroje kusové výroby. Tato diplomová práce se zaměřuje na 
sedmiválcovou rovnačku, která odpovídá třem cyklům rovnání. Parametry rovnaných 
tyčí, rozměry válců a rychlosti rovnání jsou zadány. Z těchto hodnot se dále rozvíjí 
konstrukční návrh. Jedná se o návrh obou příčníků, volbu správných pohonů a něko-
lika požadovaných výpočtů. 
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1. Popis rovnaček 
Důležitou operací při výrobě tyčí kruhového průřezu je jejich rovnání. Tato 
operace má velký význam, protože díky zvýšené přesnosti umožňuje v mnoha 
případech vyrábět součásti s minimálním opracováním nebo i bez opracování. Pro 
tuto operaci slouží rovnačky, což jsou rotační stroje pro zpracování válcovaných 
výrobků, a patří do skupiny tvářecích strojů. Ve válcovnách nebo úpravárenských 
provozech se zařazují jako dokončovací stroje. Vedle tyčí a trubek se rovnají též 
plechy a profily. Materiál je umístěn do předního dopravníku a následně je podáván 
do rovnačky. Zde prochází přes válce, mezi kterými je střídavě ohýbán v obou 
směrech. Tímto ohybem se tvářený materiál pohybuje v oblasti plastické deformace, 
aby docházelo k požadovanému rovnání a zvyšování jakosti výrobků. Rovnací válce 
jsou poháněny elektromotorem přes převodovku a kloubový hřídel. V průběhu 
rovnání dosahuje tyč nejvyšších rovnacích účinků mezi prvními válci, kde je 
namáhání největší. V dalších řadách válců je tyč již částečně přerovnaná, proto se 
postupně snižuje jak namáhání, tak velikosti přetvoření. Čím je tedy rovnačka 
víceválcová, tím lepších parametrů získává výstupní produkt. Přerovnané profily si 
na výstupu rovnačky přebírá zadní dopravník. [10,11] 
1.1. Historie 
Největším přelomem v historii rovnání kruhových profilů byl rok 1871, kdy byl 
ve Francii patentován princip rovnání mezi dvěma mimoběžnými válci. Do té doby se 
používalo pouze ruční rovnání, které ovšem bylo málo přesné a zároveň mělo 
i malou výkonnost. Nejstaršími rovnacími stroji byly rovnací lisy. Od zmíněného 
patentu bylo sice vyvinuto mnoho druhů rovnaček na kulatinu, avšak základním 
prvkem zůstává dodnes princip kosoúhlých válců. Díky tomuto principu byl též 
objeven způsob výroby bezešvých trub, když bratři Mannesmannovi využívali způsob 
rovnání tyčové oceli mezi kosoúhlými válci. Při různé kalibraci a různém nastavení 
válců zjišťovali, že se uprostřed tyče vyskytují trhliny. Nejprve vznik trhlin přisuzovali 
materiálovým vadám, ale po mnoha pokusech došli k závěru, že vady souvisí 
s kosým rovnáním a že tímto způsobem by bylo možné vyrábět dutá tělesa. Po 
dalších mnoha pokusech se jim to podařilo a roku 1885 byl podán patent. První 
bezešvé trubky byly vyrobeny v chomutovských železárnách. [10] 
1.2. Rozdělení rovnaček 
Rovnačky lze obecně rozdělit do dvou kategorií, a to podle jejich činností. 
Do první kategorie patří rovnačky, které pracují přetržitě, do druhé rovnačky pracující 
spojitě. Spojitě pracující stroje mají hlavně nespornou výhodu v tom, že rychlost 
rovnání je znatelně vyšší a tím je i větší jejich výkon. Přetržitě pracující stroje navíc 
vyžadují zkušeného pracovníka. Výstupní přesnost těchto typů je obvykle větší než 
1,5 mm/m, avšak vstupní křivost rovnaného materiálu není omezena. Proto přetržité 
rovnací stroje mají využití pouze jako předrovnávací stroje před průběžnými 
rovnačkami. [10] 
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Rozdělení rovnacích strojů: 
A. Rovnací stroje pracující přetržitě 
1. Rovnací lisy 
2. Stroje na rovnání tahem 
B. Rovnací stroje pracující spojitě 
1. Rovnačky s válci kolmými k ose tyče 
2. Rovnačky s kosými válci 
- podle počtu rovnacích cyklů 
a) s jedním cyklem rovnání 
- dvouválcové 
- víceválcové 
b) s více cykly rovnání 
- podle pohybu rovnaného materiálu 
a) materiál koná posuv (planetové rovnačky) 
b) materiál koná posuv a rotaci 
- horizontální koncepce 
- vertikální koncepce 
3. Rovnačky s rotujícími pouzdry 
a) pouzdra rotující ve společné objímce 
b) pouzdra rotující zvlášť 
1.3. Rovnací lisy 
Hydraulické rovnací lisy se používají k rovnání kruhových a čtyřhranných 
profilů za studena dle technologického určení lisu. Jedná se hlavně o rovnání malých 
počtů kusů. Lisy nevyžadují zvláštní seřizování a vstupní křivost je omezena pouze 
tím, aby nedocházelo k poruchám rovnaného materiálu. Příkladem rovnacího lisu na 
tyčový materiál je lis CDT 1000 (obr. 1). Tento lis je složen z pracovního válce, který 
je připevněn k rámu lisu. Rovnaný profil se opírá o stavitelné opěrky a otáčení 
rovnaných profilů je prováděno řetězovými manipulátory, které se nacházejí na obou 
stranách lisu. Posuv rovnaného materiálu je uskutečňován poháněnými válečky 
v prostoru lisu a mezi řetězovými manipulátory. Pohon lisu i řetězových manipulátorů 
je hydraulický a je situován za pracovním válcem. Dopravníky i opěrky jsou pohá-
něny pomocí elektropřevodovek. [6,10] 
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Obr. 1: Rovnací lis na tyčový materiál CDT 1000 [6] 
1.4. Stroje na rovnání tahem 
Rovnání na těchto strojích je uskutečňováno tak, že rovnaný materiál je 
natahován osovou silou. Ta v materiálu způsobuje kombinované namáhání ohybové 
a tahové. Jelikož však tímto způsobem nelze vyvodit ohyb do protější poloroviny, než 
ve které byl prohnut v počátečním stavu, nevznikne v materiálu předepnutí a po 
odlehčení se kvůli plastické deformaci částečně ohne zpět směrem k počátečnímu 
stavu. Výsledkem je nejen nedokonalé vyrovnání, ale i částečné prodloužení a zú-
žení průřezu. Tyto stroje se pro rovnání kulatiny používá pouze ve výjimečných 
případech, neboť jsou velmi dlouhé, jejich výkon je malý a konce tyčí jsou poškozeny 
upínacími hlavami. Hlavní uplatnění strojů je pro rovnání velmi tenkých plechů, které 
se jiným způsobem rovnají velmi obtížně. [10] 
1.5. Rovnačky s válci kolmými k ose tyče 
Rovnaná tyč je u těchto typů rovnaček plasticky deformována při průchodu 
mezi válci. U víceválcových rovnaček jsou zbytková napětí v tyči menší než při 
rovnání na lisech, čímž jsou tyto typy značně zvýhodněny.  Další výhodou je vyšší 
výkonnost rovnačky. Nevýhodou je, že válce musí být kalibrovány podle průřezu 
rovnaného materiálu, proto pro každý tvar musí mít válec jiné parametry. Oproti 
rovnání pásů není u tyčí zakřivení rovinné, ale prostorové. Kruhové tyče je tedy 
nutno rovnat ve více rovinách, a aspoň ve dvou na sebe kolmých. U velkých průměrů 
je tento problém řešen tak, že se tyče rovnají na dva průchody, čímž je proces 
rovnání zpomalen a výkonnost stroje snížena. U menších průměrů se za sebe 
zařazují dvě rovnačky, jejichž uspořádání válců je na sebe kolmé, aby bylo možné 
rovnat na jeden průchod. Jelikož seřizování rovnačky je spjato s výměnou válců při 
každé změně rovnaného průřezu, používají se pro rovnání tyčí spíše rovnačky 
s kosými válci, které při změně průřezu tyče pouze natočí pracovní válce. Hlavní 
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využití tedy nacházejí pro rovnání profilového materiálu, kde mají své základní posta-
vení. Aby výměna válců byla usnadněna, jsou uloženy letmo. Poháněny jsou pouze 
spodní válce, vrchní se dají svisle přestavovat. Přestavení bývá i osové, aby se 
dosahovalo i částečného rovnání ve vodorovné rovině. Na vstupu rovnačky bývají 
umístěny zaváděcí kotouče, které udržují profil ve správném natočení. Na výstupu se 
nachází vyrovnávací kotouč, který stabilizuje vystupující konec profilové tyče. [6,10] 
 
Obr. 2: Válečková rovnačka na dráty [13] 
1.6. Rovnačky s kosými válci 
Rovnání kruhových profilů je dnes prováděno hlavně na kosoúhlých rovnač-
kách, které dosahují přesnosti až 0,05 mm/m a mají velké výkony na jeden průchod. 
Dvouválcové rovnačky mají oba válce poháněné, jeden je vypouklý a druhý vydutý. 
Mimoběžné osy válců bývají skloněny o 5 až 18°. Tento úhel se nastavuje tak, aby 
procházející tyč dosahovala mezi válci takového ohybu, aby se materiál dostal nad 
hranici elastického stavu. Jelikož na tyč působí válce prostorovým zatížením, musí 
být tyč vedena v tzv. pravítkách. Díky nim jsou zachyceny složky vzniklého zatížení, 
které jsou kolmé k rovině průhybu. Tato pravítka sice velmi zvyšují přesnost rovnání, 
avšak jsou slabým článkem rovnačky, protože se značně opotřebovávají a zároveň 
mohou poškozovat povrch rovnaného materiálu. Výhodou těchto rovnaček je velká 
přesnost, avšak kvůli malému úhlu natočení válců je rychlost posuvu menší a tím 
i menší výkon rovnaček. Víceválcové rovnačky byly vyvinuty proto, aby nemusela být 
použita pravítka a tím se mohl zvětšit úhel natočení válců. S tím souvisí i zvýšení 
rychlosti posuvu tyče a zároveň zvýšení výkonu rovnačky. Ovšem nevýhodou těchto 
rovnaček vůči dvouválcovým je, že nejsou rovnány konce tyčí. Ke zvýšení kvality 
rovnání víceválcových rovnaček se používají rovnačky s více cykly rovnání. Podstata 
spočívá v tom, že je použito více válců, které se nastaví tak, aby plastická zóna 
v materiálu nevznikala pouze u jednoho válce, ale u dvou a více. Tím se zvětšuje 
prostor, ve kterém dochází k rovnání, tudíž je dosahováno kvalitnějšího výsledku. 
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Oproti kosoúhlým rovnačkám popsaným v předchozím odstavci se planetové 
rovnačky liší tím, že rovnaná tyč nerotuje, ale pouze se posouvá. Odstraněním 
rotace deformované tyče se značně sníží hlučnost procesu rovnání. Válce této 
rovnačky jsou uchyceny v rotačním rámu, který se kolem rovnané tyče otáčí. Při 
rovnání se válce odvalují po rovnané tyči, a tedy rotují kolem své osy i kolem osy 
rámu. Nedostatkem těchto strojů je, že kvůli potřebnému výškovému nastavení válců 
nelze rám staticky ani dynamicky vyvážit. Aby chvění stroje nebylo příliš velké, je 
nutno rychlost rovnání značně omezit. Planetové rovnačky jsou oproti ostatním větší 
a zároveň i dražší, proto jsou jen málo uplatňovány. [10] 
 
Obr. 3: Schéma planetové rovnačky [10] 
1.7. Rovnačky s rotujícími pouzdry 
Rovnačka s rotujícími pouzdry byla navržena pro rovnání drátů ze svitků, proto 
musel být stroj vyvinut tak, aby se drát neotáčel. Základní myšlenkou této rovnačky 
je, že v rotující objímce jsou vložena pouzdra, která drát prohýbají a tím ho rovnají. 
Aby mohl být drát podáván, jsou před i za rovnačkou vloženy podávací válce. Pro 
větší průměry rovnaného drátu je stroj upraven tak, aby pouzdra rotovala zvlášť. 
Nevýhodou těchto strojů je, že při pohybu se tyč smýká po objímce, a jelikož 
smykové tření je vyšší než valivý odpor, mají tyto rovnačky menší účinnost. [10] 
 
Obr. 4: Schéma rovnačky s rotujícími pouzdry [10] 
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2. Řešení problému daného zadání 
Tato práce se zabývá návrhem sedmiválcové rovnačky tyčí. Pro rovnání 
kruhových profilů bude použita kosoúhlá rovnačka, kde je rovnání prováděno na 
rovnacích válcích. Tyto válce mají tvar rotačních jednoosých hyperboloidů a jsou 
orientovány šikmo vůči ose rovnané tyče, a to cca o úhel 30°. Rovnaná tyč prochází 
mezi těmito dvěma mimoběžně ustavenými válci a dotýká se horního i spodního 
válce v dotykové křivce. Rotací poháněných rovnacích válců se přenáší pohyb do 
rotace tyče kolem jeho osy a zároveň i do axiálního posuvu tyče. Šroubovicový 
pohyb tyče je dán výslednými třecími momenty na válcích. Nerovnosti na tyči vedou 
ke změně dotykových bodů mezi tyčí a válcem a vyvozují síly s plastickým ohybovým 
momentem, čímž dochází k rovnacím účinkům. Tím je možné rovnat kruhové tyče 
pouze jednou dvojicí hyperbolických válců ustavených nad sebou. Pro zlepšení 
rovnacího účinku stroje bývají obvykle používány tři dvojice mimoběžných válců 
umístěných nad sebou. Každý rovnací válec má vlastní přívod krouticího momentu 
kloubovým hřídelem od převodovky a elektromotoru. Válce ve stroji jsou svisle 
přestavitelné stavěcími šrouby v úhlových držácích, takže je možno rovnat různé 
průměry tyčí. Pro dosažení rovnacího účinku je nutné při změně průměru rovnané 
tyče úhlově natočit rovnací válce vůči ose rovnané trubky. Horní a spodní příčník 
jsou dohromady staženy kotevními šrouby přes rozpěrné trubkové sloupky. 
Rovnačky na tyče a trubky jsou označovány písmeny XRK. Požadované parametry 
řešeného návrhu jsou vypsány v následující tabulce. [6] 
Tab. 1: Požadované parametry pro rovnačku XRK 7-200 
Průměr tyčí 100-200 mm 
Délka tyčí 6-9 m 
Mez kluzu 1000 MPa 
Rychlost rovnání 30-60 m/min 
Úroveň rovnání +1000 mm 
Rozteč rovnacích válců 1400 mm 
Rovnací síla 7600 N 
 průměr/délka 
Dolní válec 540/740 mm 
Průhybový válec 540/580 mm 
Přítlačný válec 370/380 mm 
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Krajní průhybový válec 
Dolní válec 
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3. Rozmístění rovnacích válců rovnačky XRK 7-200 
Při navrhování rozmístění rovnacích válců se určují především rozteče 
rovnacích válců. Zvolené velikosti roztečí mají vliv jak na kvalitu rovnané tyče, tak na 
velikosti sil a na nich závislých zatížení, která je potřeba přenášet přes válce, přes 
jejich uložení a držáky, stavěcí šrouby, ložiska, příčníky a kotvy rovnačky. Pokud má 
být na rovnané tyči vytvořen potřebný ohybový moment, bude platit nepřímá úměra 
mezi roztečí válců a velikostmi sil na válce působících. Z tohoto hlediska je lepší mít 
rozteč co největší, aby rovnací síly byly malé. Problém ale nastává s délkami konců 
tyčí, které nejsou rovnány. Pokud má být tento nerovnaný konec co nejkratší, musí 
být válce co nejblíž u sebe. Proto je volena taková rozteč, aby válce mohly být co 
nejblíže u sebe a zároveň aby rozměry válců dovolovaly přenést zatížení od 
rovnacích sil, které je závislé na rozteči. 
Navrhovaná rovnačka má celkem sedm válců. Z toho pět jich je na horním 
příčníku a dva jsou poháněné na spodním příčníku. Z pěti válců na horním příčníku 
jsou dva přítlačné a nachází se přímo nad spodními válci. Mezi nimi je v polovině 
umístěn průhybový válec a na krajích jsou krajní průhybové válce (na vstupu a vý-
stupu rovnaných tyčí). Pro navrhovaný model je zadána rozteč spodních rovnacích 
válců 1400 mm. Tedy rozteče mezi přítlačným a průhybovým válcem budou 700 mm. 
Vzdálenosti mezi krajními průhybovými válci a přítlačnými válci budou zvoleny 
menší, aby se zkrátily nerovnané konce tyčí. Vzhledem k velikosti válců jsou tyto 
rozteče zmenšeny na 570 mm. 
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3.1. Určení sil působících na jednotlivé válce 
Horní i dolní příčník jsou hlavní části rovnačky. V nich jsou uloženy rovnací 
válce. Příčníky jsou spojeny v jeden celek sloupy a předepnutými šrouby. Pro návrh 
příčníků je důležité znát zatížení, které je potřeba přenést mezi horními a dolními 
válci. Velikost zatížení je dána již dříve zmíněným plastickým ohybovým momentem, 
který je potřeba vyvinout na rovnané tyči, a to na třech místech – nad oběma dolními 
válci a pod prostředním průhybovým válcem. Díky tomuto zatížení se materiál tyče 
dostává do stavu elastického až plastického v celém svém průřezu. Velikost maxi-
mální mezní hodnoty ohybového momentu, do kterého se tyč může dostat, se určuje 
vztahem odvozeným v knize [10]. Odvození je založeno na předpokladech, že tyč je 
kruhového průřezu, materiál je ideálně plastický, platí zákon o odlehčování a zatížení 
působí uprostřed válců osamělými silami. Následně se může tento moment spočítat 
ze zadaných parametrů rovnané tyče, kde figuruje její mez kluzu Re a největší 
průměr rovnané tyče d. 
Zadané hodnoty: Re = 1000 MPa d = 200 mm 
Výpočet plastického ohybového momentu: 
 = 6 ∙  = 2006 ∙ 1000 = 1333 ∙ 10 [Nmm] (1) 
 
Obr. 7: Síly působící na rovnanou tyč, silový a momentový obrazec 
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Nyní mohou být spočítány velikosti sil, které působí mezi válci rovnačky a rovnanou 
tyčí, aby došlo k vyvození vypočteného ohybového momentu. Z hlediska symetric-
kého návrhu rozmístění rovnacích válců budou síly na krajních průhybových válcích 
stejné velikosti, a zároveň tak i na dolních válcích. Pro zjednodušení úlohy mají síly 
stejné označení (viz obr. 7). Určení vzorců pro výpočet sil je provedeno v [11], a to 
pro jiný návrh rozmístění válců. Proto je potřeba síly přepočítat. Síly F1 a F2 jsou 
počítány z momentové rovnováhy a síly F3 ze silové rovnováhy. 
Zadané hodnoty: a = 700 mm b = 570 MPa MP = 1333 ⋅ 106 Nmm 
Výpočet síly F1: 
  = | | = |−!" ∙ #| = !" ∙ # (2) 
 ⇒  !" = # = 1333 ∙ 10570 = 2339 ∙ 10 [N] (3) 
Výpočet síly F2:  = || = |−!" ∙ &' + #) + !* ∙ '| (4) 
 ⇒  !* = ' + &' + #)' ∙ !" = +1 + 2 ∙ #' , ∙ !" (5) 
!* = +1 + 2 ∙ 570700 , ∙ 2339 ∙ 10 = 6148 ∙ 10 [N] (6) 
Výpočet síly F3: 
 
∑ !0 = 0 (7) 
 −!" + !* − ! + !* − !" = 0   ⇒  ! = −2 ∙ !" + 2 ∙ !* (8) 
 ! = −2 ∙ 2339 ∙ 10 + 2 ∙ 6148 ∙ 10 = 7618 ∙ 10 [N] (9) 
Velikosti těchto sil konfigurují ve výpočtech pro návrh, případně kontrolu 
funkčních a nosných částí rovnačky. Jelikož silové zatížení není ve skutečnosti 
pouze v jednom bodě ve středu válce, ale jedná se o zatížení plošné po celé délce 
kosého válce, je díky tomu vyvozován také moment na uložení válců. Ten musí být 
zachycován systémem jejich natáčení, kterým se zabývá 8. kapitola. 
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4. Návrh horního příčníku 
Sestava horního příčníku obsahuje základní těleso příčníku, ve kterém jsou 
uloženy držáky horních válců s uložením válců, systémy natáčení všech válců, 
klemovací jednotky pro vymezení vůlí mezi držákem válce a příčníkem, systém 
stavění horních válců a také připojovací otvory, jimiž je přes sloupy s předepnutými 
šrouby celá sestava připevněna k dolnímu příčníku. Tloušťka stěny příčníku se 
pohybuje kolem 80 mm po obvodu, vrchní část kolem 150 mm. Označení použitých 
součástí a popisy navržených rozměrů jsou v této kapitole uvedeny pro prostřední 
průhybový válec. Pokud při návrhu ostatních válců (krajních průhybových 
a přítlačných) nejsou navržené součásti nebo rozměry stejné, jsou pro ně označení 
parametrů uvedena následně v závorce. 
 
 
Obr. 8: Kinematické schéma navržených horních válců 
 
4.1. Výškové stavění 
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Na obr. 9 je vyobrazeno uložení stavěcího šroubu, který se běžně u rovnaček 
používá. Jedná se též o první návrh natáčení u této rovnačky. Jelikož je však 
obecným trendem při návrhu nových strojů mimo jiné i snižování hmotnosti, je toto 
uložení nově navrženo se změnou umístění talířových pružin a s přemístěním axiál-
ního kuličkového ložiska nesoucího hmotnost držáku s válcem nad axiální soudeč-
kové ložisko přenášející rovnací sílu (obr. 10). V prvním případě jsou talířové pružiny 
umístěny na vrchní části příčníku, kde tahově napínají tyče, které jsou zašroubovány 
do kruhové desky. Mezi touto deskou a vnitřní vrchní stranou příčníku jsou vložena 
ložiska a osazení stavěcího šroubu. Výsledným efektem tohoto uspořádání je, že 
stavěcí šroub je neustále přitlačován k soudečkovému ložisku. Ve druhém případě 
jsou talířové pružiny umístěny přímo na stavěcím šroubu. Na pružinách je umístěno 
ložisko a podložka, přes které jsou pružiny stlačeny maticí. Ta je našroubována 
na stavěcím šroubu a pojištěna proti pootočení. Výsledný silový efekt je stejný jako 
v prvním případě, avšak touto změnou se dosáhne snížení výšky potřebné pro 
uložení šroubu. V tomto případě se sníží příčník o 70 mm, zároveň klesne i jeho 
hmotnost. 
Obr. 10: Nově navržené uložení stavěcího šroubu 
Ve výsledné verzi návrhu horního příčníku (obr. 10) je stavěcí šroub uložen 
mezi spodním soudečkovým ložiskem 29440 (29424) [7] a horním kuličkovým 
axiálním ložiskem 51420 (51412) [7], které je předepnuté pomocí 4 talířových pružin 
o rozměrech 200 x 102 x 5,5 x 12,5 (125 x 64 x 3,5 x 8). Předepnutí odpovídá 1,2 ná-
sobku nesené hmotnosti – součtu hmotností válce, držáku a stavěcího šroubu. Tím 
se vymezí vůle a zajistí se, že mezi šroubem, soudečkovým ložiskem a horním 
příčníkem bude trvalý kontakt. Talířové pružiny jsou stlačeny maticí DIN 981 KM 20 
(KM 12) přes podložku a kuličkové ložisko. Ve vrchní části stavěcího šroubu je 
navržena drážka pro pero, aby byl umožněn přenos krouticího momentu přes pero 
od elektropřevodovky. Návrh elektropřevodovky je popsán v kapitole 6. Její výstupní 
hřídel je dutý o průměru 25 mm (20 mm) a pero těsné pro přenos momentu bude mít 
rozměr 8 x 7 x 140 (6 x 6 x 120). Na konci stavěcího šroubu je vytvořen šestihran pro 
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Tab. 2: Výhody a nevýhody nového uspořádání uložení stavěcího šroubu 
Výhody 
- Snížení příčníku o 70 mm a tím i jeho hmotnosti 
- Méně použitých součástí 
- Méně vrtaných děr 
- Jednodušší montáž 
Nevýhody 




Obr. 11: Uložení držáku na stavěcím šroubu 
Druhá část návrhu systému stavění se zabývá uložením držáku válce na 
stavěcím šroubu. Jejich spojení opět vyžaduje, aby byly vymezeny vůle. Proto jsou 
zde použity dvě bronzové matice. Jelikož horní matice přenáší rovnací sílu, je 
znatelně větší než dolní, která přenáší pouze předepínací sílu, která je rovna opět 
1,2 násobku hmotnosti válce a jeho držáku. Horní matice je nalisována na držák. 
Mezi dolní maticí a držákem je vložena podložka s 6 zalisovanými vodicími kolíky, na 
nichž je nasazeno a vedeno 14 talířových pružin o rozměrech 45 x 22,4 x 2,5 x 3,5 
(31,5 x 16,3 x 1,25 x 2,15), které již zmíněnou předepínací silou zdvihají horní matici 
a tím vymezují vůli. V podložce jsou též montážní otvory pro šrouby, jejichž utažením 
se pružiny stlačí a dolní matice tak lze snadno utáhnout. V matici jsou také vytvořeny 
otvory, z nichž do jednoho se přišroubuje zámek, který zapadá do drážky vytvořené 
v držáku válce. Po obvodě je vyvrtáno celkem 8 těchto děr, aby se konečná poloha 
matice mohla nastavit po 45° a nebyla závislá pouze na jedné poloze natočení 
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rovnačky. Držák válce, který se při nastavování válců vzhledem k příčníku pohybuje, 
je uložen ve dvou bronzových vedeních. Ty mají v sobě po celém obvodě drážky pro 
přívod maziva mezi držák a vedení. Mazivo je přiváděno přes otvory, které jsou 
vyvrtány skrz příčník. Horní bronzové vedení je zajištěno proti axiálnímu pohybu 
přišroubovanou pojistkou, dolní vedení je zajištěno kroužkem, který je přišroubován 
k příčníku. V kroužku je zároveň vysoustružena drážka pro těsnění, aby nedocházelo 
k úniku maziva a hlavně aby se do mechanismů nedostávaly nečistoty. 
 




Obr. 12: Systém natáčení horních válců 
Systém natáčení se pro všechny válce obvykle používá s excentrickým prv-
kem, který je použit u této rovnačky pouze pro natáčení dolních válců. U prvního 
návrhu natáčení bylo těchto prvků užito i v horním příčníku, avšak z hlediska inovace 
byl návrh upraven a pro natáčení horních válců je použit jiný systém, který je na 
rozdíl od excentrického samosvorný. Výsledkem této volby návrhu je použití menších 
převodovek pro tuto funkci, což má vliv na snížení ceny. Menší nevýhodou je, že 
místo výroby přímého ozubení je nutno vytvořit ozubení šikmé. Principem natáčení 
je, že toto šikmé ozubení je na držáku válce a zároveň na stavěcím kameni. Úhel 
sklonu zubu na roztečném válci je 8° a smysl natáčení závisí na umístění válce, aby 
se válec při výškovém přestavování natáčel tím směrem, který se více blíží 
potřebnému natočení pro daný průměr. Tedy pokud se válec výškově přestavuje 
z nastavení pro rovnání tyčí o průměru 200 mm na menší, držák válce se pohybuje 
dolů a díky šikmému ozubení se zároveň natáčí. Válec se tak natočí do téměř 
požadované polohy a výškovým stavěním kamene se pak natočení doladí do přesné 
polohy. Stavěcí šroub kmene má samosvorný závit TR 24x3, díky němu se stává 
samosvorným i celý systém natáčení. Kámen se pohybuje v obdélníkové drážce 












Držák válce  
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díry v příčníku a proti pohybu je zajištěno horním víkem s perem zapadajícím jak do 
vedení, tak do příčníku. Zároveň je vedení přišroubováno k víku a následně víko 
k příčníku. Ve víku jsou též vyhotoveny díry se závity pro připojení elektro-
převodovky. Výpočty pro její návrh jsou v kapitole 8.1. Stavěcí šroub kamene je 
umístěn obdobně jako stavěcí šroub držáku válce. Je uložen mezi dvěma ložisky, 
z nichž spodní je axiální kuličkové 51305 a vrchní je kuličkové s kosoúhlým stykem 
7305 [7]. Vrchní ložisko je předepnuté dvěma talířovými pružinami s rozměry 
56 x 25 x 3,5 x 4,5, aby byly vymezeny vůle. V rovině mezi těmito dvěma ložisky je 
přes vedení a příčník vyvrtán otvor po přívod maziva. 
 




Obr. 13: Systém na vymezení vůlí držáku 
Klemovací jednotkou se rozumí hydraulický válec, který má na pístnici připev-
něnu přítlačnou hlavici. Ta je za běhu rovnačky přitlačována na držák válce, čímž se 
vymezuje vůle držáku a zabraňuje se tak kmitání držáku v příčníku při rovnání. 
V návrhu bude dále uvažován hydraulický válec od firmy Bosch Rexroth s označením 
CDM1MF1_100_56_30. Na závitu pístnice tohoto válce je našroubována speciální 
matice a na ní je již nasunuta přítlačná hlavice, která je přes vložku zajištěna 
pojistným kroužkem proti axiálnímu pohybu vzhledem k pístnici. 
 
4.4. Uložení válců 
V zadání je průměr průhybového válce 540 mm a délka 740 mm. V práci [11] 
je proveden návrh uložení válců a zároveň jsou provedeny kontrolní výpočty, ve 
kterých bylo zjištěno, že zadaný průměr válce není vyhovující. Po konzultacích bylo 
dohodnuto, že v návrhu může být průměr zvětšen na 580 mm. Tento krok umožňuje 
použít větší ložiska s vyšší únosností, čímž se prodlouží jejich životnost. Stejné ře-
šení bylo aplikováno i u dolních válců, rovněž jejich průměr byl upraven na 580 mm. 
Tím, že průhybové válce nejsou poháněny, je v uložení válce navržena pevná 
hřídel a ložiska jsou nasunuta mezi válce a hřídele. V práci [11] byla pro toto použití 
navržena a také zkontrolována ložiska 24160 (24134) [7]. Na obě strany ložisek jsou 
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otvory v hřídeli. Každé ložisko má vlastní otvor, přívod je tedy veden z obou stran osy 
hřídele. Mazání je prováděno tukem. Aby se hřídel nemohla protočit, je zajištěna 
pomocí dvou patek, které jsou pevně přišroubovány k tělesu uložení válce. Použité 
šrouby M18 x 50 DIN 933 jsou zajištěny proti povolení pojistnými podložkami 
s jazýčkem DIN 93-A2 [8]. Válce mají tvar rotačních jednoosých hyperboloidů, jejichž 
hrany jsou zkoseny. Tělesa uložení jsou navržena tak, aby se i u nich projevilo 
snížení hmotnosti. V prostoru mezi válcem a držákem bývá většinou materiál tělesa 
uložení, který nemá žádnou nosnou funkci, a je tedy možné ho nahradit pouze 
krytem zabraňujícím vstupu nečistot do prostoru držáku. Kryt je přišroubován šesti 
šrouby M6 x 14 k tělesu uložení, a to je pak přišroubováno k držáku čtyřmi šrouby 
M36 x 190 (M22 x 130). Na vodicím průměru uložení je vytvořena po obvodě drážka, 
která usnadní montáž a demontáž uložení válce. Z důvodu prostoru omezeného 
okolními válci je potřeba pro tyto operace natočit uložení do polohy, které systémem 
natáčení držáku nelze dosáhnout. Proto jsou v držáku po 120° otvory se závitem, 
v nichž jsou našroubovány upravené šrouby se zápustnou hlavou M22 x 90, které 
mají konec stažený na průměr 17 mm. Na něm jsou nasazena ložiska 16003 [7] 
a zajištěna pojistným kroužkem. Pokud se šrouby utáhnou, zasunou se ložiska do 
drážky v uložení válce a pak je možné válec natáčet do potřebné polohy. Naopak při 
povolení šroubů se ložiska zasunou do prostoru držáku a uložení je možné vyjmout, 




Obr. 14: Uložení horního válce 
 
4.5. Připojovací prvky 
Na horním příčníku je potřeba také navrhnout připojovací prvky, tj. otvory pro 
protažení šroubů spojujících horní příčník se spodním. Zespodu jsou na šroubech 
nasunuty sloupy a shora je příčník utažen maticemi tak, aby šrouby byly předepnuty. 
Pro návrh je nutno spočítat potřebné průměry sloupů a šroubů. Jejich rozměry budou 
stejné, předepnuty budou také na stejnou sílu a součet předepínacích sil bude roven 
součtu maximálních rovnacích sil, které mohou na válce působit. Z obr. 7 je zřejmé, 
že součet sil je roven dvojnásobku síly F2. Sloupy i šrouby budou z materiálu 12 060, 
kde míjivé dovolení v tahu i tlaku pro součinitel bezpečnosti nad 1,5 činí 150 MPa [1]. 








Šroub s ložiskem 
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Zadané hodnoty: F2 = 6148 ∙103 N 
σt = σd = 150 MPa 
Výpočet průměru šroubu: 
23 = 2 ∙ !*5 ∙ 4š ≤ 27 => 2 ∙ !*5 ∙ 9 ∙ :š;< ≤ 27 => š ≥ >
8 ∙ !*5 ∙ ? ∙ 27  (10) 
š ≥ > 8 ∙ !*5 ∙ ? ∙ 27 = >8 ∙ 6148 ∙ 10
5 ∙ ? ∙ 150 = 144 [mm]  (11) 
Průměr šroubu š je zvolen na 150 mm. Stejný rozměr bude mít i vnitřní prů-
měr sloupu. Následně je spočítán vnější průměr sloupu. Maximální zatížení je rovno 
předepínací síle, která se při rovnání snižuje. Tato síla je opět rovna dvojnásobku 
síly F2. 
Výpočet vnějšího průměru sloupu: 
23 = 2 ∙ !*5 ∙ 4@ ≤ 27 => 2 ∙ !*5 ∙ 9 ∙ &:A; B :š;)< ≤ 27 => @ ≥ >
8 ∙ !*5 ∙ ? ∙ 27 + š*  (12) 
@ ≥ > 8 ∙ !*5 ∙ ? ∙ 27 + š* = >8 ∙ 6148 ∙ 10
5 ∙ ? ∙ 150 + 150* = 208 [mm]  (13) 
Vnější průměr sloupu je zvolen na 220 mm. Tyto sloupy a tedy i připojovací 
otvory musí být umístěny co nejblíže válcům, ale zároveň nesmí dojít ke kolizi. 
Umístění válců je omezeno především dolními válci, jelikož jsou rozměrově značně 
větší než horní. Zároveň se sloupy musí vyhnout prostoru, který zabírají kardanové 
hřídele navazující na dolní válce. Proto je umístění sloupů zobrazeno a zakótováno 
v pohledu na dolní příčník, ze kterého je vyvozena závislost umístění připojovacích 
otvorů na horním příčníku. Toto vyobrazení je na obr. 15, kde jsou dolní válce vy-
kresleny v obou krajních polohách natočení. 
  
 
Obr. 15: Návrh umístění sloupů 
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5. Návrh dolního příčníku 
Sestava dolního příčníku obsahuje taktéž základní těleso, a tím je dolní příč-
ník. V něm jsou uloženy dva držáky dolních válců s uložením válců a systémy 
natáčení obou válců. Použité klemovací jednotky pro vymezení vůlí jsou totožné jako 
na horním příčníku. Dále jsou zde vytvořeny připojovací otvory pro sloupy s přede-
pnutými šrouby, jejichž umístění navazuje na připojovací otvory v horním příčníku. 
V dolní části příčníku jsou navíc připojovací otvory o průměru 100 mm pro upevnění 
rovnačky do betonového základu. Vrchní stěna příčníku je skloněna o 30° pro gravi-
tační odvod okují, vnitřní část je vyztužena pravoúhlým žebrováním. 
 
Obr. 16: Sestava dolního příčníku 
Sestava dolního uložení je přišroubována k držáku válce pomocí čtyř šroubů 
M24 x 150 a navíc je proti pootočení zajištěna dvěma pery o rozměrech 
100 x 50 x 200. Pod uložením válce je k držáku připevněn osmi šrouby M12 x 28 
kroužek, ve kterém jsou umístěna těsnění, aby bylo zabráněno přístupu nečistot do 
systému natáčení válců. Držák dolního válce je uložen v bronzovém pouzdru, které 
je zasunuto do příčníku. V tomto pouzdru jsou vyrobeny po obvodu mazací drážky, 
aby byla tato válcová plocha mazána. Avšak styková plocha na čele držáku mazána 
není, protože zde se velmi výhodně uplatňuje větší součinitel tření ve fázi rovnání 
tyčí. Toto tření zabraňuje nežádoucímu natáčení, ke kterému by mohlo dojít 
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5.1. Systém natáčení 
Obr. 17: Natáčení dolních válců 
Jak již bylo zmíněno, systém natáčení dolních válců je uskutečněn pomocí 
excentru. Na obr. 17 je vyobrazen princip natáčení. V převodovce je uložen excentr, 
který je zároveň usazen v příčníku přes kluzná pouzdra. Kontaktní plochy mezi 
excentrem a pouzdrem jsou opět mazány a přívod maziva je proveden přes dva 
vyvrtané otvory v příčníku, z nichž jeden je proti nežádoucímu úniku maziva zaslepen 
stavěcím šroubem M6 x 10. Na čele excentru je vyvrtán otvor vyosený o 37,5 mm, ve 
kterém je opět bronzové pouzdro a v něm hřeben s přímým ozubením. To zapadá do 
ozubení na držáku válce. Pokud tedy převodovka natáčí excentr, pak se hřeben 
může posunout maximálně o 75 mm, což odpovídá natočení držáku válce o 11°. 
 




Obr. 18: Uložení dolního válce 
Návrh dolního válce i s kontrolními výpočty je řešen v práci [11]. Jak bylo 
zmíněno v předchozí kapitole, bylo rozhodnuto o zvětšení průměru dolního válce 
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k velkému zatížení je volen materiál hřídele 15 230. Krouticí moment je z hřídele na 
válec přenášen silovým stykem. Hřídel je uložen v ložiscích a zajištěn pojistnou 
maticí HM 3060 a pojistnou vložkou MS 3060 [7]. Zvolená ložiska nesou označení 
24160 [7] a disponují nejlepší dynamickou únosností v dané rozměrové řadě. Jsou 
opatřena mazací drážkou po vnějším obvodu, aby bylo možné provádět mazání přes 
jejich uložení. Po obvodu hřídele pod ložiskem se nachází rovněž drážka, a to 
s otvorem vyvedeným do osy hřídele. Do těchto míst se přivádí pod tlakem mazivo, 
aby byla usnadněna demontáž ložisek. Uložení ložiska je řešeno děleným domkem, 
který je skolíkován a sešroubován čtyřmi šrouby M24 x 190. Proti úniku maziva je 
z jedné strany ložiska přišroubován kryt, z druhé strany ložiska je umístěn těsnicí 
kroužek OK NBR 70 Sh 392x5 [9] a hřídelový těsnicí kroužek G340x380x20 – NBR 
dle ČSN 02 9401. Jeho ustavení je provedeno tak, aby pod ním mohl unikat případný 
přetlak tuku. Ze strany vstupu krouticího momentu na hřídel je jeho konec opatřen 
evolventním drážkováním dle ISO 4156 s modulem 6 mm a s 29 drážkami, na který 
bude navazovat příruba a kardanový hřídel. Kvůli vstupnímu konci hřídele musí být 
kryt ložiska též opatřen těsnicím kroužkem proti úniku maziva. Zde je navržen 
kroužek G-230x260x15 – NBR dle ČSN 02 9401. Celé těleso uložení je oproti 
původnímu návrhu mírně pozměněno, a to hlavně v místě pod válcem, které bylo 
více zpřístupněno pro odstranění nečistot obsluhou. [11] 
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6. Výpočet pohonu stavění horních válců 
Pohon stavění horních válců bude počítán pro prostřední průhybový válec a pro 
válce přítlačné. Jelikož krajní průhybové válce jsou stejné jako přítlačné, stačí 
provést jediný výpočet a použít jej pro pohon stavění obou válců. Nejprve bude 
odvozen obecný vzorec z geometrie šroubu pro výpočet zvedacího momentu u válce 
prostředního přítlačného. Následně budou určeny potřebné krouticí momenty a na 
základě nich zvoleny elektropřevodovky pro všechny válce. 
 
Obr. 19: Síly působící přes matice na stavěcí šroub 
Pro správnou volbu pohonu stavění je nutné vypočítat krouticí moment pro 
zdvih celé sestavy uložení válce s držákem. K tomu je potřeba znát hmotnost 
zvedané soustavy, parametry závitu šroubu a součinitel tření. Navržený závit 
prostředního průhybového válce má střední průměr d2 roven 185 mm, rozteč P je 
20 mm a zvedaná hmotnost mV je 3350 kg. Součinitel tření f uvažujeme 0,2. Úhel 
stoupání závitu označíme ψ. Jelikož stavěcí šroub je předepjatý, musíme uvažovat 
síly působící jak na horní, tak na dolní matici. Pružiny mezi maticemi jsou předepnuty 
na 1,2 násobek zdvihané hmotnosti, aby bylo zaručeno vymezení vůlí (obr. 19). Na 
výpočtu se to projeví tím, že bude výsledné tření na závitech vyšší. 
 
Obr. 20: Rozbor sil na rozvinutém závitu 
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Z rozvinutého jednoho závitu šroubu provedeme rozbor sil pro zvedání 
pohybovým šroubem, a to jak u horní, tak u dolní matice (obr. 20). Soustava na 
obrázku je ve statické rovnováze, můžeme tedy vytvořit rovnice statické rovnováhy 
pro oba směry x a y. Rovnice určujeme zvlášť pro každou matici. 
Rovnice statické rovnováhy v ose x a y u horní matice: 
 
∑ !C = !DE" + F" ∙ sinJ  !K" ∙ cosJ  0 (14) 
 
∑!N   0,2 ∙ !P (F" ∙ cosJ  !K" ∙ sinJ  0 (15) 
Rovnice statické rovnováhy v ose x a y u dolní matice: 
 
∑!C  !DE* ( F* ∙ sin J  !K* ∙ cosJ  0 (16) 
 
∑!N  1,2 ∙ !P ( F* ∙ cosJ ( !K* ∙ sinJ  0 (17) 
Jelikož stavěcí šroub nemá závit rovnoramenný, ale lichoběžníkový, kde sklon 
závitového boku způsobí odklon síly (obr. 21), bude třecí síla FTi zvětšená a vypočte 
se dle následujících vzorců [2], kde f je součinitel smykového tření, úhel boku β má 
u nerovnoramenného lichoběžníkového závitu 30° a úhel boku γ  je 3°. 
 
 a)  b) 
 
Obr. 21: Odklon síly v závislosti na sklonu zubu – horní a) a dolní b) matice 
Rovnice pro výpočet třecí síly pro horní matici: 
!K"  Q ∙ F"cos R (18) 
Rovnice pro výpočet třecí síly pro dolní matici: 
!K*  Q ∙ F"cos S (19) 
Po dosazení těchto rovnic výpočtů třecích sil do rovnic statické rovnováhy se 
vykrátí normálové síly Ni a následně vyjádří zvedací síly FZVi u obou matic. Po 
sečtení těchto dvou sil je získána výsledná síla FZV, ze které je přes střední průměr 
závitu d2 získán moment na stavěcím šroubu potřebný ke zvedání válce MZV. 
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Rovnice pro výpočet zvedacích sil: 
- u horní matice 
!DE"   0,2 ∙ !P ∙ sin J − Q ∙
TUV WTUV Xcos J + Q ∙ VYZ WTUV X (20) 
- u dolní matice 
!K* = 1,2 ∙ !P ∙ sin J + Q ∙
TUV WTUV [cos J − Q ∙ VYZ WTUV [ (21) 
Obecný vzorec pro výpočet momentu potřebného pro zvedání válce: 
DE = *2 ∙ !DE = *2 ∙ &!DE" + !DE*) =
= !P ∙ *2 \1,2 ∙ sin J + Q ∙
TUV WTUV [cos J − Q ∙ VYZ WTUV [ − 0,2 ∙
sin J − Q ∙ TUV WTUV Xcos J + Q ∙ VYZ WTUV X] 
 
(22) 
kde !P = ^E	 ∙ _ 
J = arctg c?	 ∙ * (viz obr. 20) 
Nyní budou do vzorce dosazeny známé parametry stavěcího šroubu a zdvi-
haného válce a spočítán potřebný moment. Odpor proti otáčení vzniká také v horní 
části stavěcího šroubu, a to v místě jeho uložení v horním příčníku. Jelikož je zde 
šroub uložen v soudečkových ložiscích, vzniká tak tření valivé, které na závitu šroubu 
klade značně menší odpor než tření kluzné. V tomto případě je rozdíl až dva řády, 
a proto lze tento odpor zanedbat. Jelikož převodovka pro stavění válce je přímo 
spojena se stavěcím šroubem, je volen potřebný výstupní moment na převodovce 
tak, aby přesahoval moment potřebný ke zdvihu válce a překonání kluzného tření 
ve stavěcím šroubu. Nyní je vypočten krouticí moment pro zdvih prostředního prů-
hybového válce.  
Známé veličiny: d2	=	185	mm	P	=	20	mm	
J = arctg c? ∙ * =	arctg 20? ∙ 185 = 1,97	[°]	 
β =	30° 
γ =	3°	f	=	0,2	mv	=	3350	kg	g	=	9,81	ms-2	
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Výpočet: 
DE  !P ∙ *2 \1,2 ∙ sinJ + Q ∙
TUVWTUV[cosJ − Q ∙ VYZWTUV[ − 0,2 ∙
sinJ − Q ∙ TUVWTUVXcosJ + Q ∙ VYZWTUVX] (23) 
DE = 3350	 ∙ 9,81 ∙ 1852 \1,2 ∙ sin(1,97°) + 0,2 ∙
TUV(",ij°)TUV(k°)cos(1,97°) − 0,2 ∙ VYZ(",ij°)TUV(k°) −  
−0,2 ∙ sin(1,97°) − 0,2 ∙ TUV(",ij°)TUV(°)cos(1,97°) + 0,2 ∙ VYZ(",ij°)TUV(°) ] (24) DE = 1,08 ∙ 10	Nmm = 1080	Nm (25) 
Krouticí moment, nutný ke zdvihu válce a k překonání tření, vyšel pro horní 
průhybový válec 1080 Nm. Nyní bude ještě provedena kontrola samosvornosti 
šroubu, aby bylo zaručeno, že při rovnání tyče nedochází k přenosu rovnacích sil do 
převodovky, ve které by mohlo dojít k prokluzu. Pro kontrolu je třeba znát střední 
průměr závitu d2, stoupání P, úhel sklonu závitového boku β a součinitel tření mezi 
šroubem a maticí f. Ten je volen jako nejmenší hodnota, aby byla jistota, že nedojde 
k prokluzu. Pro kontakt ocelového šroubu a bronzové matice je součinitel tření za 




f		8	 Pπ	∙	d2 ∙	 cos 	β [2]  (26) 
0,1 8 20? ∙ 185 ∙ cos	(30°) (27) 
0,1 8 0,03 (28) 
Podmínka samosvornosti je pro stavěcí šroub průhybového válce splněna, 
proto je pohon volen v závislosti na zvedacím momentu. Pro zdvih průhybového 
válce je vybrána čtyřstupňová kuželočelní převodovka SK 9033.1 AFH – 80S s du-
tým hřídelem a výkonem elektropřevodovky 0,55 kW, u které je maximální výstupní 
moment 1545 Nm, což dostatečně převyšuje potřebný krouticí moment [12]. 
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Stejný výpočet je proveden pro ostatní válce. Ty mají stavěcí šrouby s licho-
běžníkovým závitem S 125x16, kde střední průměr závitu d2 je 113 mm a stoupání P 
je 16 mm. Hmotnost zdvihaného celku sestavy válce je 1350 kg. Potřebný moment 
pro jeho zdvih je spočten dosazením těchto veličin do již odvozeného vzorce z před-
chozího výpočtu. Úhel stoupání závitu ψ bude 2,58° a vypočtený zdvihový moment 
vyjde 273,5 Nm. Analogicky je též zjištěna platnost podmínky samosvornosti stavě-
cího šroubu, která je za těchto parametrů 0,1 > 0,04. Kuželočelní elektropřevodovka, 
vybraná pro pohon zdvihu těchto šroubů, nese označení SK 9022.1 AFH – 71 L, má 
výkon 0,37 kW a je schopná vyvodit maximální výstupní moment 721 Nm [12]. 
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7. Pevnost stavěcího šroubu 
Stavěcí šroub je důležitým prvkem, který přenáší zatížení z válce do horního 
příčníku. Kontrolní výpočet bude proveden pro maximální zatížení, kdy stroj je 
v činnosti, rovnaná tyč má největší možný průměr a mez kluzu je 1000 MPa. Hlavní 
zatížení, které přenáší šroub, je axiální a přechází od horní matice k soudečkovému 
ložisku. V této části bude provedena kontrola závitu šroubu, který je ve styku s horní 
maticí, a to na otlačení závitu (bod a na obr. 22). Dále bude zkontrolováno namáhání 
na tlak v nejužším místě, tedy v místě ukončení závitu zápichem (bod b na obr. 22). 
Poté se zkontroluje styková plocha šroubu s ložiskem na otlačení (bod c na obr. 22). 
Zatížení od předepjatých pružin na dolní matici je v tomto stavu velmi malé, proto je 
lze zanedbat. Kontrola bude též provedena pro závit na horní části šroubu, na kterém 
je našroubována KM matice (bod d na obr. 22). Nakonec se propočte namáhání na 
krut na výstupní části šroubu spojeného s převodovkou, které vzniká při přestavování 
válce (bod e na obr. 22). Výpočet bude proveden nejprve pro stavěcí šroub pro-
středního průhybového válce. 
 
Obr. 22: Označení kontrolovaných míst na stavěcím šroubu 
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Pro kontrolu závitu horní matice na otlačení je potřeba znát z navržených 
parametrů hmotnost uložení válce mV, která vyvozuje gravitační sílu FG, střední 
průměr závitu d2, počet závitů na matici nz, stoupání závitu P, mez kluzu materiálu 
šroubu a velikost maximální zatěžující síly (na obr. 22 je označena jako síla F). 
U prostředního průhybového válce je tato síla rovna síle F3max.  
Zadané hodnoty: 
mV = 3350 kg d2 = 185 mm nz = 15 P = 20 mm F3max = 7618 ⋅ 103 N g = 9,81 ms-2 
Výpočet otlačení závitů: 
qD = 2 ∙ !? ∙ * ∙ rD ∙ c = 2 ∙ &−!P + !stC)? ∙ * ∙ rD ∙ c = 2 ∙ &−^E ∙ _ + !stC)? ∙ * ∙ rD ∙ c  [2]    (29) 
qD = 2 ∙ &−3350 ∙ 9,81 + 7618 ∙ 10)? ∙ 185 ∙ 15 ∙ 20 = 87 [MPa] (30) 
Otlačení závitu vyšlo 87 MPa. Pro správnou funkci by mělo vyjít menší než 
90 MPa [2], tato podmínka je tedy splněna, tudíž navržený závit vyhovuje. Nyní bude 
zkontrolován šroub v místě b na tlak. Toto místo je nejužší tam, kde axiální síla na 
šroubu je nejvyšší, proto je hodnoceno jako nebezpečné místo. Navržený průměr dš 
je zde 160 mm. Pro materiál šroubu 14 220 je mez kluzu Re = 590 MPa [1].  
Zadané hodnoty: Re = 590 MPa dš = 160 mm F3max = 7618 ⋅ 103 N mV = 3350 kg 
Výpočet tlakového napětí: 
2Š = !4 = 4 ∙ &−^E ∙ _ + !stC)? ∙ Š* = 4 ∙ &−3350 ∙ 9,81 + 7618 ∙ 10
)? ∙ 160* = 
= 377 [MPa] (31) 
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Výpočet bezpečnosti: 
vŠ  2Š 
590377 = 1,56	[−] (32) 
Koeficient bezpečnosti je v nebezpečném místě b 1,56, což dostačuje. Další 
místo pro kontrolu je označeno písmenem c. Pod tímto bodem hrozí nebezpečí střihu 
osazení, jehož výška je HO = 60 mm. Průměr možného rizika střihu je dO = 200 mm. 
Na ploše kontaktu šroubu se soudečkovým ložiskem (též v místě c) provedeme 
kontrolu na otlačení. Stykové mezikruží mezi šroubem a ložiskem má hraniční 
stykové průměry dL = 210 mm a DL = 365 mm.  
Zadané hodnoty: Re	=	590	MPa	dO	=	200	mm	dL	=	210	mm	DL	=	365	mm	HO	=	60	mm	F3max	=	7618	⋅	103	N	mV	=	3350	kg	
Výpočet napětí ve střihu pro osazení: 
{ = !4 = (−^E ∙ _ + !stC)? ∙  ∙ | = (−3350 ∙ 9,81 + 7618 ∙ 10
)? ∙ 200 ∙ 60 =  = 201	[MPa] (33) 
Výpočet bezpečnosti pro střih: 
v = τ = 590201 = 2,9	[−] (34) 
Výpočet otlačení plochy pod ložiskem: 
2~ = !4 = 4 ∙ (−^E ∙ _ + !stC)? ∙ (~* − ~*) =  
= 4 ∙ (−3350 ∙ 9,81 + 7618 ∙ 10)? ∙ (365* − 210*) = 108	[MPa] (35) 
Výpočet bezpečnosti pro otlačení: 
v~ = σ~ = 590108 = 5,4	[−] (36) 
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Hodnoty koeficientů bezpečnosti vyšly pro obě tato místa dostatečně veliké. 
Další výpočty jsou zaměřeny na místo d. Zde je provedena kontrola na otlačení 
závitu stejně jako u místa a, s rozdílem zadaných parametrů. Spoj je navržen přes 
KM matici se závitem M100 x 2. Výška matice je 18 mm, ale vlivem zkosení hran se 
závitová část zmenší, proto je počítáno s výškou 15 mm. Střední průměr závitu je 
98,7 mm. Po zavedení těchto hodnot do výpočtu provedeného při kontrole místa a 
bylo zjištěno, že závit je namáhán na otlačení napětím 17 MPa, což je relativně nízká 
a bezpečná hodnota. Jako poslední je kontrolováno místo e na krut. Krouticí moment 
je uvažován stejný jako moment potřebný ke zdvihu šroubu MZV vypočtený 
v předchozí kapitole. Kontrolovaný průměr se určí jako rozdíl navrženého průměru 
dP = 50 mm a hloubky drážky pro pero tP = 6,2 mm. V tomto místě je nakonec 
zkontrolována samotná drážka pro pero, a to na otlačení. Pro výpočet je potřeba 
navíc znát délku drážky. Ta je lP = 140 mm. Poloměr pro výpočet velikosti síly 
z krouticího momentu je polovina dP.  
Zadané hodnoty: 
Re = 590 MPa dP = 50 mm tP = 6,2 mm lP = 140 mm Mzv = 1,08 ⋅106 Nmm 
Výpočet smykového napětí: 
{ = 16 ∙ ? ∙  = 16 ∙ DE? ∙ & − ) = 16 ∙ 1,08 ∙ 10
? ∙ &50 − 6,2) = 65 [MPa] (37) 
Výpočet bezpečnosti v krutu v místě drážky s perem: 
v = { = 59065 = 9 [−] (38) 
Výpočet otlačení drážky pro pero: 
q = !4 = 2 ∙ DE ∙  ∙  = 2 ∙ 1,08 ∙ 10
50 ∙ 6,2 ∙ 140 = 49,8 [MPa] (39) 
Koeficient bezpečnosti pro namáhání v krutu v místě e vyšel 9, což je vyho-
vující hodnota, a namáhání v otlačení drážky pro pero 49,8 MPa rovněž vyhovuje. 
Tato hodnota potvrzuje vhodnost volby návrhu pro přenos krouticího momentu. 
Nyní jsou zkontrolována všechna místa, která byla označena za potenciálně 
nebezpečná. Všechny výsledky jsou vyhovující, takže může být stavěcí šroub pro-
středního průhybového válce prohlášen za vhodně nadimenzovaný a není potřeba 
provádět jeho úpravy. Stejné kontroly jsou provedeny pro krajní průhybový válec, 
u kterého jsou rozměrové parametry stejné jako u válce přítlačného, avšak s větším 
zatížením. Materiál těchto šroubů bude též 14 220 s mezí kluzu 590 MPa. Hodnoty 
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zjištěné po provedení kontrolních výpočtů jsou zapsány v tab. 3. Z těchto výsledků 
lze vyčíst, že namáhání u krajních válců je nižší, tedy jsou vyšší koeficienty 
bezpečnosti. Výsledné hodnoty se pohybují ve vyhovujících velikostech a není třeba 
provádět úpravy. 
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8. Výpočet pohonu natáčení horních a dolních válců. 
Systém natáčení rovnacích válců je na rovnačce nutný především pro 
možnost změny rovnaných průměrů tyčí, čímž se rovnačka nesoustřeďuje pouze na 
jeden daný průměr tyče, ale lze ji adaptovat na širší škálu sortimentu. Válce jsou 
natáčeny tak, aby styková plocha, která závisí na průměru a průhybu tyče, byla co 
největší. Tímto natáčením lze zároveň korigovat opotřebení válců, které nastává ve 
střední části stykové plochy s tyčí. Systém natáčení musí být navržen tak, aby byl 
schopen válce nejen natáčet, ale zároveň je v průběhu rovnání i zadržet proti 
nežádoucímu pootočení. Aby pohon natáčení nemusel být dimenzován na příliš 
velké zatížení vznikající při rovnání, je systém navržen tak, aby byl samosvorný. Tím 
se značně sníží nároky na pohon, kterému pak stačí, aby měl dostatečné parametry 
pro natáčení válců za klidu. Tento samosvorný systém je použit u horních válců, ale 
z důvodu omezeného prostoru již není použit pro natáčení válců dolních. Tam je 
místo nich navrženo natáčení pomocí excentru, které není samosvorné. Pohon tedy 
musí být zvolen tak, aby nedocházelo k nežádoucímu protočení v průběhu rovnání. 
Nyní je provedena kontrola platnosti podmínky samosvornosti u navrženého šroubu 
se závitem TR 24x3. Materiálem šroubu i kamene je ocel, kde součinitel smykového 
tření f činí 0,1 [1]. Ze vztahu (42) plyne, že podmínka je splněna, a tedy systémy 
natáčení horních válců jsou samosvorné. 
Zadané hodnoty: 
d2 = 22,5 mm P = 3 mm f = 0,1 
β = 15° 
Podmínka samosvornosti: 
Q > c? ∙ * ∙ cos  S [2] (40) 
0,1 > 3? ∙ 22,5 ∙ cos &15°) (41) 
0,1 > 0,04 (42) 
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8.1. Výpočet natáčení horních válců 
Při natáčení válců dochází nejen k jejich pootočení, ale kvůli jejich uložení na 
stavěcím šroubu zároveň ke zdvihu, případně ke spouštění. Proto ve výpočtu pohonu 
natáčení hraje svoji úlohu nejen tření mezi jednotlivými prvky, ale zároveň krouticí 
moment potřebný pro zdvih válce (moment pro spouštění je výrazně menší a lze jej 
zanedbat). Odvození je opět provedeno pro prostřední průhybový válec, ke konci je 
zobrazena tabulka výpočtů i s parametry krajního průhybového válce. 
Krouticí moment pro zdvih válce MZV byl již vypočítán v kapitole 6 zabývající 
se určením pohonu pro výškové stavění válců. Tento moment bude přes geometrii 
systému natáčení přepočítán na síly, které musí vyvodit stavěcí kámen. Držák válce 
je v kontaktu s kamenem prostřednictvím šikmého ozubení. Nejprve se provede 
výpočet pro zjištění normálové síly FN na boku zubu, z ní se vyvodí potřebný moment 
na držáku válce. Vztah pro určení síly FN je odvozen z obr. 23 [2]. Pro výpočet je 
potřeba znát z navržených parametrů průměr roztečné kružnice d2, úhel profilu α 
a úhel sklonu zubu β. 
 
Obr. 23: Síly působící na ozubení držáku válce  
Zadané hodnoty: 
MZV = 1076 ⋅103 Nmm dH2 = 680 mm 
αn = 20° 
β = 8° 
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Výpočet normálové síly FN: 
!  !Ecos	  	 ∙ 	cos 	S = 2 ∙ DE* ∙ 	cos	  	 ∙ 	cos 	S [2] (43) 
! = 2 ∙ 1076 ∙ 10680 ∙ 	cos	(20°) ∙ cos 	(8°) = 3401	[N] (44) 
Normálová síla zároveň způsobuje reakční sílu působící na kámen natáčení, 
avšak v opačném směru. Pokud se tato síla rozloží dle souřadného systému 
označeného na obr. 24, získají se její složky FX a FY a FZ. Síly FX a FY dále působí na 
stěny uložení kamene. Tam vzniká tření, které je potřeba při posunu kamene a tedy 
i při natáčení válce překonat. Z těchto sil a ze součinitele smykového tření f, jehož 
horní hodnota je pro kontakt mezi materiály z ocele a bronzu až 0,2 [1], jsou 
spočítány síly Ft1 a Ft2, které působí proti pohybu kamene. Poslední složka síly FZ je 
rovnoběžná s osou stavěcího šroubu kamene. Velikost výsledné síly FK, kterou je 
nutno vyvodit stavěcím šroubem, je tvořena součtem síly FZ a sil třecích Ft1 a Ft2. 
Z porovnání rozkladu sil na obrázcích 23 a 24 je zřejmé, že se jedná o stejnou 
geometrii. Stejné je tedy i rozložení síly FN a stejnou velikost jako síla FOBV má i síla 
FX. Následně budou vypočteny ostatní složky normálové síly, velikosti třecích sil 




Výpočet síly FX:  
! = !E = 2 ∙ DE* = 2 ∙ 1076 ∙ 10
680 = 3165	[N] (45) 
Výpočet síly FY:  ! = ! ∙ sin  = 3401 ∙ sin(20°) = 1163	[N]  (46) 
Výpočet síly FZ:  !D = ! ∙ cos  ∙ sin S = 3401 ∙ cos(20°) ∙ sin(8°) = 445	[N]  (47) 
Výpočet síly FK: ! = !D + !3" + !3* = !D + ! ∙ Q + ! ∙ Q = Q ∙ (! + !) + !D  (48) 
! = 0,2 ∙ (3165 + 1163) + 445 = 1311	[N]  (49) 
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Obr. 24: Rozklad normálové síly FN působící na kámen natáčení 
Ze síly FK, která je potřeba pro posuv kamene, je vypočtena síla zvedací FZVK, 
která navíc zahrnuje třecí odpor mezi stavěcím šroubem a kamenem. Vztah pro 
výpočet této síly je odvozen v kapitole zabývající se výpočtem pohonu stavění 
horních válců, kde pro aplikování vzorce (22) na tento případ je získán vzorec (51), 
kde ψK je úhel stoupání závitu, βK úhel boku závitu a fK součinitel smykového tření 
mezi šroubem a kamenem. Šroub má navržen lichoběžníkový rovnoramenný závit 
TR 24x3, kde střední průměr dK2 = 22,5 mm, rozteč PK = 3 mm a úhel βK = 15° [1]. 
Podle obrázku 20 bude nejprve spočítán úhel stoupání závitu ψK, dále síla FZVK a z ní 
zvedací moment MZVK. Ten musí být nižší než výstupní moment na převodovce, aby 
bylo spolehlivě dosahováno natáčení válců. 
Známé veličiny: 
dK2 = 22,5 mm PK = 3 mm 
βK = 15° fK = 0,2 FK = 1311 N 
Výpočet úhlu stoupání závitu ψK: 
J = arctg c? ∙ *  arctg 3? ∙ 22,5 = 2,43 [°] (50) 
Výpočet zvedací síly FZVK: 
!DE = ! ∙ sin J ( Q ∙
TUVW
TUV[
cosJ  Q ∙ VYZWTUV[
 1311 ∙ sin&2,43°) ( 0,2 ∙ TUV&*,<°)TUV("°)cos&2,43°)  0,2 ∙ VYZ&*,<°)TUV("°) = 
= 330 [N] (51) 
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Výpočet zvedacího momentu MZVK: 
DE  *2 ∙ !DE = 22,52 ∙ 330 = 3713	[Nmm] (52) 
Nyní byl získán konečný parametr důležitý pro správnou volbu pohonu pro 
natáčení prostředního průhybového válce. Stejný výpočet je proveden pro krajní 
průhybové a přítlačné válce. Potřebné parametry pro tento výpočet jsou u všech 
válců stejné, s výjimkou velikosti momentu pro zdvih válce MZV a středního průměru 
ozubení d2 na držáku, který je u těchto válců menší než u prostředního průhybového 
válce. Výsledky získané po aplikování výpočtů ze zadaných hodnot jsou zapsány 
v tabulce 4. 
Požadovaný zvedací moment MZVK vyšel tak, že by měl být u pohonu pro 
natáčení průbyhového válce alespoň 3713 Nmm a pro ostatní válce 1542 Nmm. Při 
návrhu rovnačky jsou zvoleny pro každé natáčení kuželočelní elektropřevodovky 
SK 92072.1 AXFH- 63 S o výkonu 0,12 kW, které jsou schopny vyvodit maximální 
výstupní moment 48 Nm. Vzhledem k tomu, že potřebný moment je řádově menší 
než maximální možný, budou výstupní otáčky na převodovce vyšší a tím proces 
natáčení rychlejší. [12] 
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Prostřední 3,4 3,16 1,16 0,44 1,3 2,43 0,3 3,7 
Krajní 1,41 1,31 0,48 0,18 0,5 2,43 0,1 1,5 
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8.2. Výpočet natáčení dolních válců 
Jak již bylo zmíněno, systém natáčení dolních válců není samosvorný. Proto je 
potřeba zjistit, jak velký moment je vyvozen na rovnacím válci od rovnané tyče, 
a tento moment následně přepočítat na moment, který musí být schopna zachytit 
elektropřevodovka. Tento moment je řádově větší než moment potřebný pro natáčení 
válce za klidu stroje a výpočet se tak bude zabývat pouze jím. 
Největší zatížení vznikne při nastavení rovnačky dle tabulky 5. Kontaktní plochy 
deformované tyče a válců jsou na obrázku 25 znázorněny červeně. Střednice 
deformovaného modelu tyče je totožná s průběhem průhybové čáry. Jelikož tento 
průběh nelze analyticky popsat pro plastický stav, ve kterém se materiál pohybuje, 
jsou průhyby zvoleny 1,7x větší než průhyby pro zdeformovanou tyč zatíženou pouze 
na mez kluzu. Po vytvoření tohoto modelu tyče byly upraveny tvary válců tak, aby byl 
získán požadovaný úhel natočení válců a zároveň aby byly tyče v kontaktu po celé 
délce válců.  
 
Tab. 5: Parametry nastavení rovnačky při největším zatížení 
Průměr tyče 200 mm 
Úhel natočení válců 26° 
Úhel osy válce od osy styku 20° 
 
Obr. 25: Kontaktní plochy válců s tyčí 
Nejhorší možný stav nastane, když se mírně sníží úhel natočení dolního válce 
nebo když dojde k opotřebení střední části válce a natáčením válce se tato změna 
nezkoriguje. Tím vznikne situace, kdy tyč bude v kontaktu pouze s krajními částmi 
válce, což způsobí maximální zvýšení vyvozeného momentu u natáčení dolního 
válce. Tento moment je vyvozen rovnací silou F2, u níž se předpokládá rovnoměrné 
poloviční rozložení na oba kraje válce. Pro zjednodušení výpočtu momentu bude 
z hlediska symetrie uvažováno zatížení pouze na jednom kraji válce, a to silou 
o velikosti F2. Rozklad síly, kterou působí tyč na válec, je znázorněn na obr. 26. 
Souřadný systém je zde volen tak, aby síla FVZ procházela osou natáčení, čímž 
nebude mít vliv na velikost momentu MV. Na pravé straně obr. 26 je zobrazen průřez 
válce rovinou XY, a to v místě možného nejvzdálenějšího bodu styku tyče s válcem. 
Vzdálenost tohoto bodu od osy natáčení válce lV = 235 mm, úhel mezi silami FVX 
a FVY je αv = 15,74° a síla FVX je totožná s rovnací silou F2. Nyní lze snadno odvodit 
vztah pro výpočet momentu MV. 
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Obr. 26: Rozklad kontaktní síly na válci 
 
Známé veličiny: 
lV = 235 mm F2 = 6148 ⋅ 103 N 
αV = 15,74° 
Výpočet momentu MV: 
 E = E ∙ !E  E ∙ !E ∙ tan E  E ∙ !* ∙ tan E (53) 
 E  E ∙ !* ∙ tan E  235 ∙ 6148 ∙ tan&15,74°) = 407 ∙ 10  [Nmm] (54) 
Proti pohybu vypočteného momentu MV působí třecí moment MT, který vzniká 
na základě tlaku pT na ploše styku dolního držáku válce a dolního příčníku o velikosti 
SD. Tento tlak je vyvozen rovnací sílou F2 zvýšenou o gravitační sílu sestavy dolního 
válce FGD. Hmotnost sestavy dolního válce je přibližně mDV = 5300 kg. Plocha, na 
kterou tlak působí, má tvar mezikruží, jehož mezní poloměry jsou R1 = 408 mm 
a R2 = 526 mm. Dolní držák válce je ocelový a příčník litinový. Součinitel smykového 
tření pro tyto materiály je v případě mazaného styku fD = 0,13 [1]. Pro správné určení 
třecího momentu bude nejprve určen tlak pT a následně spojité zatížení q, závislé na 
průměru mezikruží. Toto zatížení je přepočteno na třecí spojité zatížení qT, které 
přímo vyvozuje poslední vypočtenou veličinu MT. Grafické zobrazení je na obr. 27. 
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Obr. 27: Síly a momenty mezi držákem a příčníkem 
Známé veličiny: 
F2 = 6148 ⋅ 103 N mDV = 5300 kg g = 9,81 ms-2 R1 = 408 mm R2 = 526 mm fD = 0,13 mm 
Výpočet tlaku pT: 
qK = !* + !P747 = !* + ^7E ∙ _? ∙ &** − "*) = 6148 ∙ 10
 + 5300 ∙ 9,81? ∙ &526* − 408*) = 
= 17,9 [MPa] (55) 
Rovnice spojitého zatížení q: 
 K = qK ∙ 2? ∙ , kde:  ∈ 〈", *〉 (56) 
Rovnice třecího spojitého zatížení qT: 
 K =  ∙ Q7 = qK ∙ 2? ∙  ∙ Q7, kde:  ∈ 〈", *〉 (57) 
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Výpočet třecího momentu MT: 
K   K ∙ 	
;

=  qK ∙ 2? ∙  ∙ Q7 ∙ 	
;





= 2? ∙ qK ∙ Q7 ∙ 3 
; = 2? ∙ qK ∙ Q7 ∙ * − "3  (58) 
K = 2? ∙ 17,5 ∙ 0,13 ∙ 526 − 4083 = 378 ∙ 10	[Nmm] (59) 
Rozdílem vyvozeného momentu na válci MV od rovnání tyče a momentu třecího MT 
je moment MD, který musí být zadržen na dolním držáku. Spojení mezi elektro-
převodovkou a držákem válce je navrženo přes excentr. Pro přepočet momentu MD 
na moment potřebný na elektropřevodovce MEP je potřeba znát navržený střední 




Obr. 28: Schéma pro přepočet momentu natáčení 
Známé veličiny: MV	=	407	⋅	103	Nm	MT	=	378	⋅	103	Nm	dD2	=	744	mm	e	=	37,5	mm	
Výpočet momentu MD: 
 7 = E −K = 407 ∙ 10 − 378 ∙ 10 = 29 ∙ 10	[Nm]  (60) 
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Výpočet momentu MEP: 
  7 ∙ :;* = 7 ∙
2 ∙ 7* = 29 ∙ 10 ∙ 2 ∙ 37,5744 = 2,9 ∙ 10	[Nm] (61) 
Pro spolehlivou funkci natáčecího mechanismu dolního válce je použita elektro-
převodovka s brzdou SK 9053.1 – 80 L BRE 10, s výkonem motoru 0,75 kW, s vý-
stupním krouticím momentem 5510 Nm a převodovým poměrem i = 1063. K motoru 
bude přiřazena brzda s brzdným momentem 10 Nm. Brzdný moment by neměl 
přesáhnout 1,2 násobek jmenovitého momentu motoru. Na výstupu převodovky by 
tedy brzdný moment MEP neměl být vyšší než 1,2 násobek výstupního krouticího 
momentu, který je v tomto případě 1,2 ⋅ 5510 Nm = 6612 Nm. Tato podmínka je 
splněna a navržený pohon je tedy vyhovující. [12] 
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9. Výpočet momentů a stanovení pohonu rovnačky 
Určování krouticího momentu na dolních hnacích válcích, který je potřebný pro 
rovnání tyčí, je důležité pro volbu vhodného pohonu. Dle literatury [10] je možné 
tento moment určit pomocí součtu příkonů, totiž příkonu potřebného pro rotaci tyče, 
příkonu pro posuv tyče a příkonu pro překonání pasivních odporů. Další a nej-
přesnější metodou určení potřebného momentu je měření přímo na motoru již 
zhotovené rovnačky. Tuto metodu v našem případě nelze uplatnit, neboť takovýto 
stroj ještě nebyl vyroben, a je vhodná pouze tehdy, vyrábí-li se stejný nebo velmi 
podobný stroj, u kterého je snaha o snížení nákladů a tím i použití ne příliš nad-
dimenzovaného motoru. Jinou variantou určení momentu je výpočet dynamického 
děje metodou konečných prvků. Tato varianta byla provedena v článku [15] a zde je 
vložena jako příloha 3. V této práci bude výpočet proveden první uvedenou metodou, 
jelikož je v praxi ověřená a pohony navržené touto metodou bývají dostačující. 
První složkou pro výpočet příkonů je příkon potřebný pro rotaci. Ten se určí dle 
vzorce (62) [10], kde vp je rychlost posuvu tyče, SE úhel natočení válců, Re mez kluzu 
rovnané tyče, r její poloměr a E modul pružnosti v tahu. Koeficienty J&) upravují 
potřebný moment podle hloubky zplastizování tyče . Z praktických zkušeností se 
pro první a třetí cyklus rovnání volí 30% zplastizování tyče, což odpovídá velikosti 
"    0,7, a pro prostřední rovnací cyklus se volí poloviční zplastizování 
(* = 0,5). Koeficienty J() se určí z grafu v příloze 1 dle hodnot . Vyčtením 
hodnot se získají velikosti J(") = J() = 0,02 a J(*) = 0,054. 
Známé veličiny: vp = 30 m/min = 0,5 m/s SE = 30° Re = 1000 MPa r = 100 mm a = 700 mm E = 2,1 ⋅ 105 MPa J&") = J&) = 0,02 J&*) = 0,054 
Výpočet příkonu pro rotaci: 
c = 3 ∙ £¤tg &S) ∙ * ∙ ¥ ∙ '¦ ∙ [J&") +  J&*) +  J&)] [10]                     (62) 
 
c = 3 ∙ k,§¨ &k°) ∙ "kkk;∙"kk∙jkk*," ∙"k© ∙ [0,02 + 0,054 + 0,02] = 81 406 [W]  (63) 
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Druhou složkou výpočtu příkonu je příkon potřebný pro posuv. Ten je opět 
odvozen v literatuře [10]. Jeho konečný vzorec (64) je zde uveden a následně je 
pomocí něj vypočítán tento příkon. V tomto vzorci se mimo veličiny popsané již 
v předchozím výpočtu vyskytuje navíc veličina J¤&). Její koeficienty obdobně jako 
koeficienty J&) předchozího výpočtu upravují potřebný moment podle hloubky 
zplastizování tyče . Koeficienty J¤&) se určí opět z grafu v příloze 1 dle hodnot . 
Vyčtením hodnot se získají velikosti J¤&")  J¤&)  0,1 a J¤(*) = 0,28. Nyní 
jsou všechny veličiny známy a je možné vypočítat příkon pro posuv. 
Známé veličiny: J¤(") = J¤() = 0,1 J¤&*) = 0,28 
Výpočet příkonu pro posuv: 
c = 4 ∙ £¤ ∙ * ∙ ¥*¦ ∙ «J¤&") +  J¤&*) +  J¤&)¬ [10]                     (64) 
 
c = 4 ∙ 0,5 ∙ 1000* ∙ 100*2,1 ∙ 10 ∙ [0,1 +  0,28 + 0,1] = 45 714 [W] (65) 
Poslední složkou výpočtu je příkon pro překonání pasivních odporů. Ten se 
spočte pomocí vzorce (66), kde R je poloměr válce, Q­ poloměr valivého odporu, č je 
střední poloměr ložisek a Qč koeficient tření v ložisku. Koeficienty !&) se opět určí 
z grafu v příloze 1 dle hodnot . Vyčtením potřebných hodnot se získají velikosti !&") = !&) = 1,03 a !&*) = 1,17. 
Známé veličiny: R = 0,29 m Q­ = 0,0012 m [10] č = 0,2 m Qč = 0,004 !&") = !&) = 1,03 !&*) = 1,17 
Výpočet příkonu pro překonání pasivních odporů: 
cK = £¤ ∙ sin&S) ∙ 4 ∙  ∙ ¥ ∙ &Q­ + č ∙ Qč)  ∙ [!&") +  !&*) +  !&)] [10]    (66) 
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cK  0,50,29 ∙ sin(30°) ∙ 4 ∙ 1000 ∙ 100 ∙ (0,0012 + 0,2 ∙ 0,004)	700 ∙ [1,03 + 1,17 + 1,03] = 
= 127	290	[W] (67) 
Nyní jsou spočítány všechny dílčí příkony. Jejich součtem se získá celkový potřebný 
příkon. Z něj lze už jednoduše spočítat potřebný moment na výstupu z převodovky.  
Výpočet celkového příkonu: 
c = c + c + cK = 81	406 + 45	714 + 127	290 = 254	410	[W] (68) 
Výpočet momentu pro pohon rovnačky 
c =  ∙ ¯ 
⇒ 			 = c¯ = c2? ∙ r = c2? ∙ ­°*∙9∙∙VYZ	([) =
c ∙  ∙ sin	(S)£¤ = 
= 254	410 ∙ 0,29 ∙ sin(30°)0,5 = 73	780	[Nm] (69) 
Pro pohon rovnačky je vybrán motor 1PQ8355-6PB, který má výkon 315 kW, 
otáčky 992 min-1 a krouticí moment 3040 Nm [14]. Tento motor by měl být pro 
potřebnou funkci dostatečný. 
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10. Závěr 
Tato diplomová práce byla vytvořena za účelem provedení a popisu návrhu 
rovnačky XRK 7-200. Dále se práce zaměřuje na početní kontrolu vybraných částí 
a na výpočty pohonů. 
V úvodu práce je pro přiblížení problematiky popsána historie rovnacích strojů. 
Následně je čtenáři popsáno rozdělení těchto strojů s popisem jejich funkce. Po 
přiblížení možností rovnání se práce zaměřuje na řešení daného zadání, totiž návrhu 
rovnačky na tyče.  
Pro zadané parametry stroje byl nejprve vytvořen model rovnacích válců 
s návrhem jejich rozmístění. Z tohoto modelu pak bylo možné zjistit a určit síly, které 
působí na jednotlivé válce a které způsobují hlavní zatížení celého stroje. 
Pro návrh horního příčníku bylo potřeba vytvořit systém stavění válců, systém 
natáčení, klemovací systém, systém natáčení uložení válců pro montáž, připojovací 
otvory, mazací otvory a uchopovací prvky pro přemisťování. V prvním návrhu bylo 
stavění válců provedeno běžným způsobem, avšak z hlediska úspory materiálu bylo 
uložení stavěcího šroubu přeuspořádáno, čímž došlo při stejné funkci ke snížení 
příčníku o 70 mm. To odpovídá snížení hmotnosti přibližně o 400 kg. Také natáčení 
válců bylo nejprve navrženo již používaným způsobem – pomocí excentru, ale pro 
umožnění použití menších převodovek byl návrh mechanismu natáčení předělán na 
samosvorný. Pro natáčení dolních válců nebylo kvůli omezenému prostoru možné 
tento mechanismus použít, proto zde zůstává natáčení pomocí excentru. U dolního 
příčníku byly navrženy také klemovací systémy, připojovací a mazací otvory a 
uchopovací prvky.  
Z výpočtů jsou v práci zapsány kontroly stavěcích šroubů a výpočty potřebných 
pohonů s uvedením příslušných elektropřevodovek. Ty jsou zvoleny pro stavění 
a natáčení horních válců a pro natáčení dolních válců. Na závěr je uveden výpočet 
hlavního pohonu pro otáčení dolních válců. 
Pro vytvořený návrh by bylo vhodné provést kontrolu navrženého příčníku 
pomocí MKP, kde by se dala zjistit kritická místa. V případě potřeby by se provedly 
úpravy – zesílily stěny. V případě naddimenzování některých míst by bylo možné 
naopak stěny pro ušetření materiálu zeslabit, pokud by tím nebyl ztížen techno-
logický postup. Dále bych doporučil provést kontrolu těch částí mechanismů, které 
nebyly v práci ověřovány. 
Na tuto práci by mohl navazovat návrh převodovky pro hlavní pohon a návrh 
předního a zadního dopravníku. Pro kompletní předání pro zákazníka by bylo 
potřeba provést také návrh betonového základu pro ustavení celého rovnacího 
souboru. 
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12. Seznam použitých symbolů a zkratek 
 
Označení Jednotka Název 
a [mm] Rozteč přítlačného a průhybového válce 
αN [°] Úhel záběru zubu 
αV [°] Úhel sklonu síly 
b [mm] Rozteč krajního přítlačného a průhybového válce 
β [°] Úhel boku zubu 
βK [°] Úhel sklonu zubu 
βV [°] Úhel natočení dolního válce 
d [mm] Max. průměr tyče 
d2 [mm] Střední průměr závitu stavěcího šroubu 
dD2 [mm] Střední průměr ozubení držáku válce 
dH2 [mm] Střední průměr ozubení 
dK2 [mm] Střední průměr stavěcího šroubu natáčení 
dL [mm] Malý průměr ložiska 
DL [mm] Velký průměr ložiska 
DO [mm] Průměr osazení 
dP [mm] Šířka drážky pro pero 
dS [mm] Průměr sloupu 
dš [mm] Průměr šroubu 
e [mm] Excentricita 
E [MPa] Modul pružnosti v tahu  
F [-] Koeficienty zplastizování pro posuv 
f [-] Součinitel tření 
F1 [N] Max. síla na krajním průhybovém válci 
F2 [N] Max. síla na dolním válci 
F3 [N] Max. síla na průhybovém válci 
fč [-] Koeficient tření v ložisku 
fD [-] Součinitel tření u dolního válce 
FG [N] Gravitační síla 
FGD [N] Gravitační síla od dolního válce 
FK [N] Síla potřebná pro zdvih kamene 
fK [-] Součinitel tření 
FN [N] Normálová síla 
FOBV [N] Obvodová síla 
Ft1 [N] Třecí síla 1 
FT1 [N] Třecí síla u horní matice 
Ft2 [N] Třecí síla 2 
FT2 [N] Třecí síla u dolní matice 
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Označení Jednotka Název 
fv [m] Poloměr valivého odporu 
FX [N] Síla v ose X 
FY [N] Síla v ose Y 
FZ [N] Síla v ose Z 
FZV1 [N] Zvedací síla u horní matice 
FZV2 [N] Zvedací síla u dolní matice 
FZVK [N] Zvedací síla kamene 
g [ms-2] Gravitační zrychlení 
γ [°] Úhel boku zubu 
HO [mm] Výška osazení 
ϕr [-] Koeficienty zplastizování pro rotaci 
kL [-] Bezpečnost v otlačení 
kO [-] Bezpečnost pro střih 
kP [-] Bezpečnost šroubu v krutu 
kŠ [-] Bezpečnost v tahu 
lP [mm] Délka drážky pro pero 
lV [mm] Vzdálenost osy válce od síly FVX 
M [Nm] Celkový krouticí moment 
MD [Nmm] Doplňkový moment 
mDV [kg] Hmotnost dolního válce 
MEP [Nmm] Moment elektropřevodovky natáčení 
MP [Nmm] Plastický moment 
MT [Nmm] Třecí moment 
mV [kg] Hmotnost zvedaného válce 
MV [Nmm] Vyvozený moment na válci 
MZV [Nmm] Zvedací moment stavěcího šroubu 
MZVK [Nmm] Zvedací moment kamene 
N1 [N] Normálová síla u horní matice 
N2 [N] Normálová síla u dolní matice 
nZ [-] Počet závitů horní matice 
P [W] Celkový příkon 
P [mm] Rozteč závitu 
PK [mm] Stoupání stavěcího šroubu natáčení 
pP [MPa] Otlačení drážky pro pero 
PP [W] Příkon pro posuv 
PR [W] Příkon pro rotaci 
pT [MPa] Namáhání v otlačení dolního válce 
PT [W] Příkon pro překonání pasivních odporů 
pZ [MPa] Namáhání v otlačení 
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Označení Jednotka Název 
qT [MPa·mm] Spojité zatížení 
r [mm] Poloměr rovnané tyče 
R [m] Poloměr válce 
R1 [mm] Malý poloměr stykové plochy 
R2 [mm] Velký poloměr stykové plochy 
Rč [m] Střední poloměr ložisek 
Re [MPa] Mez kluzu 
σD [MPa] Dovolené napětí 
σL [MPa] Otlačení pod ložiskem 
SS [mm2] Plocha průřezu sloupu 
Sš [mm2] Plocha průřezu šroubu 
σŠ [MPa] Tlakové napětí ve šroubu 
σt [MPa] Napětí v tlaku 
τO [MPa] Napětí ve střihu u osazení 
tP [mm] Hloubka drážky pro pero 
τP [MPa] Smykové napětí pro pero 
vp [ms-1] Posuvová rychlost tyče 
ω [rad·s-1] Koeficienty zplastizování pro posuv 
ψ [°] Úhel stoupání závitu 
ψΚ [°] Úhel stoupání závitu natáčení 
ψp [-] Koeficienty zplastizování pro posuv 
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